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図 1-2 輸送手段別のＣＯ２排出割合(2)(2001 年) 









































 図 1-4 10 モード走行時の消費馬力内訳(3) 




































































































































θ= 0 度：上死点 
θ= 180 度：下死点 























































図 1-7 浮動ライナ法による摩擦力測定装置(6) 
(b) 燃焼圧の影響を打ち消すための構造 
  (燃焼圧のシール部拡大図，(a)○印部) 
1. Gas seal O-ring 
2. O-ring holder 
3. Seal ring 
4. Water jacket 
5. Piston 









































図 1-8 リング部のみの測定装置(6) 










































図 1-10 ３分力法による摩擦力測定(10) 
(a) 測定装置 









































図 1-11 スカート部の摩擦割合の推定(5) 









































図 1-14 ピストン系フリクションの計算モデル(17) 図 1-15 スカート部変形計算モデル(17) 
図 1-13 スカート部フリクションの計算モデル(13) 































ている．計算モデルの概要を図 1-17 に，スカート表面の粗さのモデルは図 1-18 に示す． 
スカート表面の先端が固体接触した時の摩擦力は図 1-19 により求めている．食込み
量 G は図 1-18 中の局所平均油膜厚さ h が小さい時， h: G と単純に幾何学的に求め
ている．一般に乗用車用ガソリンエンジンのピストンはアルミでライナは鋳鉄を用いて
いるが，この図が示すようにアルミが鋳鉄に食い込むモデルが妥当か疑問もある．計算
結果の例は図 1-20 に示す．FC は固体接触，FH は流体潤滑により発生する摩擦力を示す．
図 1-20 の摩擦力波形は，(a)ではクランク角度 540 度付近の境界摩擦力が他の上下死点
と比べて大きい，また(b)では 450 度付近の摩擦力が大きすぎるなど疑問な点もあるの
だが，実験データと比較するなど，計算精度の確認は厳密には行っていない． 




図 1-17 ピストン系フリクションの計算モデル(18)(19) 
図 1-18 スカート表面粗さのモデル化 
Ω=(h2-h1)/2 









































Bore 83 mm, Stroke 83.6 mm, 1000 rpm 
図 1-20 スカート部摩擦力計算例(19) 





































定結果を示す．Sui らは論文の中で Top, 2nd, Oil 各リングごとに測定した摩擦力波形
も示している． 



















































































図 1-23 オイルの着色によるピストンの油膜可視化結果(42) 









































図 1-26 窓方式による油膜可視化実験装置(46) 
図 1-25 ピストンの油膜可視化結果(47) 
図 1-27 窓方式によるリング部の油膜可視化結果(46) 

















































































































本研究で用いたエンジンは富士重工業(株)製 EJ22 型エンジン(水平対向 4 気筒，排気
量 2.2 l )をベースに新たに試作した水平対向２気筒の試験用エンジンであり，試験目的
に応じてシリンダライナ部を簡単に変更できる構造となっている．ボア径は 92 mm と
96.9 mm の２系統があり，エンジンの主要諸元は表 2-1 に示す．ボア径 92 mm の分離型
浮動ライナエンジンをエンジンⅠ，ボア径 96.9 mm の浮動ライナエンジンをⅡ，ボア径

















ボア×ストローク  mm 92×75 96.9×75 96.9×75 
シリンダライナ材 鋳鉄 (NPR 鋳鉄 B) 
鋳鉄 
(NPR 鋳鉄 B) サファイア 
冷却方式 水冷 水冷 無冷却 
排気量 cc／1cyl. 499 553 553 
コンロッド芯間長さ  mm 155 155 185 
圧縮比 9.5 




















































































れ，加工の容易化につながった(図 2-2(a)，図 2-3(a))． 
・ライナに作用する筒内圧 P の影響を打ち消すためライナ内径と角型Ｏリングの外







ライナの温度はトップリング上死点位置より 27.5 mm と 97.5 mm のスラスト側の２ヶ



















































































































寸法を表 2-2 に示す．供試ピストンリングの仕様は表 2-3 に示す． 
ピストンの組込クリアランスの目標値は 60 μm とした．ピストンの組込クリアラン
スとは 20℃におけるライナ内径とスカート最大寸法 a との差であり，組込クリアラン





を付録 A.3 へ示した． 
ピストンリングはガソリンエンジンでは一般的である３本リング構成で合計張力は


























 図 2-4 ピストン外観図(エンジンⅡ) 
ピストン A1 ピストン B1 ピストン C1 








































50.2 Skirt Length L mm 
Bd  μm 
Tp  μm 
Piston A1 
100 
TpL  mm 




Piston B1 Piston C1 
42.1 37.4 
294 300 
20 100 20 
28.1 19.3 22.1 
5.1 9.1 6.1 
530 560 400 
表 2-2 ピストン仕様(エンジンⅡ) 
組込クリアランス目標値 60 μm (ライナ内径とaとの差) 




張力合計  N 




5.8 8.9 10.2 
5.4 8.2 11.0 
17.8 33.9 51.3 




















































































TDC 付近 Rz:2.8 μm 
(10点平均粗さ) 
RMS:0.33 μm 
200 μm 5 μm 













温度 ℃ 動粘度 mm2/s 密度 g/cm3 
40 54.00 0.850 
100 8.34 0.814 
 
 












ら負荷は測定した指圧線図より求める図示平均有効圧(IMEP:Indicated mean effective 
pressure)により確認した．ライナ温度は生産エンジンのライナ温度や後述のオーバラッ
プ量(2.5 節)を考慮して設定した．本条件は 4.7.3 項(表 4-2)に後述する走行モード燃費









700 60 98 
1200 187 103 
1500 480 108 
2000 477 110 
 
(b) データのサンプリング 
筒内圧，摩擦力をクランク角度 1 度毎にサンプリングし 90 サイクルを平均した．測
表 2-4 オイル粘度測定値 
シングルグレード#20 特製品(昭和シェル石油(株)) 

































































































法を表 2-6 に示す(プロファイルの詳細寸法は付録 A.2，ピストン寸法詳細は付録 A.3
を参照)．ピストンの組込クリアランス(20℃におけるライナ内径とスカート最大寸法 a
との差)の目標値を 25 μm と 50 μm の 2 仕様用意し，ピストン表面には錫メッキを施
した．なお組込クリアランスの目標値については後述(2.5 節)する．ピストンリング






















































































 図 2-8 ピストン外観図(エンジンⅠ) 
Piston BB Piston AA 
(d) エンジンに組付後の浮動ライナ部 










































52.1 Skirt Length L mm 
Bd  μm 
Tp  μm 
Piston AA 
100 
TpL  mm 











表 2-6 ピストン仕様(エンジンⅠ) 
組込クリアランス(ライナ内径とaとの差)目標値 25, 50 μm 




張力合計  N 






























回転速度，負荷 1200 rpm, 173, 450, 680 kPa (IMEP) 
ライナ温度 50, 60, 70, 80, 90, 100 ℃ 
 
(b) データのサンプリング法および供試オイル 
2.2.4 項と同じ装置を用い，筒内圧と摩擦力をクランク角度 1 度毎にサンプリングし










hCAAII MD HI0           (2-2) 
ただし， I ：検出される蛍光強度， 0I ：入射光強度， DA ：受光光学系の装置定数，




)(OK で表すと，蛍光の波長 O における光強度は式(2-3)のように整理できる． 
hCTFKII ),()()( 0 OOO            (2-3) 
0I ，C は既知の実験条件であり， )(OK は事前に検定してその値を求めることが可能で
ある．したがって，温度を一定とすると蛍光強度は油膜厚さに比例することが分かる． 















エンジンの前にセットし(図 2-11 参照)撮影できるようにした． 
ライナの温度はスラスト側の Top リング上死点位置から 27.5 mm の点を素線径φ0.2
の熱電対をライナの外周表面に貼り付けることによって測定した．撮影の時のライナ温
度測定点はスラスト側とほぼ同じ温度を示すエンジン後側へ 90 度ずれた位置(Top リン










































































融点 ℃ 2040 
モース硬度 9 
引張り強さ MPa 275.4～413.6 
ヤング率 MPa 3.455×105 
ポアソン比 0.29 
熱伝導率 W/mK 27.21 
熱膨張率 1/℃ 8.4×10-6 









3000mW/cm２ 365nm フィルター 
ストロボ ㈱菅原研究所 SLA-154A 15W，３台 フィルター：ＨＯＹＡ㈱ Ｂ-390 
高速度ＣＣＤカメラ 







カメラフィルター ＨＯＹＡ㈱ Y44(ＵＶ光源用)および Y-48(ストロボ用) 
 
表 2-10 可視化装置の仕様 

















































































































NKX-846 464 494 310 C20H16N2O2S 350.4 
NKX-1595 479 507 4900 C26H26N2O2S 430.6 



















































ピストンリングは表 2-3 の合計張力 51 N と 29 N の２水準を用い，ピストンとリングを
組合せた仕様は A1～D1 の７種類とした． 
ピストン A1 と A2 はスカート上部のプロファイル Tp が異なり，ピストン A2 と D1 と
ではオイル戻し穴形状が異なる．ピストン D1 のスカートを単に短くしたピストン C1，
C2 はピストンは同一でリング張力のみ異なる．ピストン B1 と B2 はスカート下端のバ
レル寸法 Bd が異なる．なおオイル戻し穴形状は２種類あり，スロットタイプはオイル




















































Total Ring Tension  N 
Skirt Length L mm 
Skirt 
Profile 
Bd    μm 
Tp    μm 
TpL   mm 
BdL   mm 







Piston C1 Piston C2 






表 2-12 ピストンおよびリング仕様 





て 100 サイクル分(1200 rpmの場合，10 秒間)を撮影し，同様に動画化して解析した． 















図 2-13 にボア径 96.9 mm の各エンジンのライナ温度とオーバラップ量の関係(負はク
リアランスが有ることを表す)を計算した結果を示す．オーバラップ量の計算に用いた各
試験エンジンの諸数値は表 2-13 に示す．スカート部温度は，生産エンジンと浮動ライナ




















































項目 浮動ライナ エンジンⅡ 
可視化 
エンジンⅢ 生産エンジン 
ライナ材質 鋳鉄 サファイア 鋳鉄/アルミブロック 
組込クリアランス ㎛ 60 105 10 
ライナ線膨張係数 αl 1/℃ 11.9×10-6 8.4×10-6 18.0×10-6 





ボア×ストローク mm 96.9×75 
 
図 2-14 にはボア径 92 mm の各エンジンのライナ温度とオーバラップ量の関係を示す．
分離型浮動ライナエンジンⅠではファイアリング時スカート部の温度が上がりにくいた
め，試験目的に応じ組込クリアランス目標値を 25 μm，50 μm の２仕様用意した．ライ
ナ温度，オーバラップ量の影響を調べる場合は低い温度でオーバラップが始まるように
組込クリアランス 25 μm のピストンを用い，生産エンジンを想定してスカート部とリン
グ部のフリクションの割合などを調べる時には組込クリアランス 50 μm のピストンを用
いた． 
表 2-13 オーバラップ計算時の諸数値 
図 2-13 ライナ温度とオーバラップの関係 




































バラップ荷重とした(次章，3.1.6 項および 3.1.8 項に詳細)．このオーバラップ荷重は
スカートの剛性の影響を大きく受け，荷重の大小はフリクションに影響する．したがっ
てスカート部剛性の把握は重要であり，本研究では図 2-15 に示す方法でスカート剛性の
測定を行った．スカート部との接触幅 1 mm のライナ半径相当の板に荷重を加え，その時





図 2-14 ライナ温度とオーバラップの関係 
































































































 図 2-16 スカート変形測定方法 
(d) リンク装置によるシールド線の取り出し 




































































図 3-1 に示すように上下の摺動面の速度を U2，U1とし，x 軸，y 軸，z 軸を図に示し
たようにとる．油膜中の中に各辺の長さが dx，dy，dz である微小直方体を考え，これ
に働く方向の力の釣り合いを考える．この場合流体に働く慣性力は(2)により無視する






















w W            (3-1) 






























p P            (3-2) 
仮定(4)により式(3-2)を zに関して積分できる．また仮定(5)により速度 uに関して次式
が成り立つ． 
0 z で 1Uu   
hz  で 2Uu   
ここで hは摺動面の任意の位置 x， yおよび時刻 tにおける油膜厚さである．一般の形
で書けば次式で表される． 
 tyxhh ,,  
したがって式(3-2)および(3-3)から次式を得る． 
  112221 Uzh UUzhzxpu ww P          (3-4) 











w  ³ P         (3-5) 
右辺第１項は圧力勾配による流量，第２項は壁面速度による流量を表す． 






w  ³ P121
3
0
         (3-6) 
ここで y方向には摺動面は運動していないから 1U ， 2U に相当する速度は 0である． 
今，図 3-2 に示すように油膜内の微小角柱( hdydx  )について微小時間 dtの間に角柱
の４側面から流入する体積と流出する体積の差は，図中上側の z方向の速度 th ww によ
る角柱の体積増加分に等しい(連続の条件)から次式が成り立つ． 
(3-3) 




































































































































33 IVPIPI     (3-9) 


































      (3-10) 































wa   ：条痕先端の摩耗量相当 [mm] 
lc   ：固体接触による荷重分担比 
f   ：摩擦力の合計 [N] 
hf   ：流体潤滑成分の摩擦力 [N] 
bf   ：固体接触による摩擦力 [N] 
strf   ：筋状流れ部の摩擦力 [N] 
h   ：油膜厚さ [mm] 
*h   ：局所油膜厚さ [mm] 
*h   ：局所油膜厚さの平均 [mm] 
bh   ：条痕の山の高さ(固体接触が始まる油膜厚さ) [mm] 
sh   ：筋状流れが始まる点の油膜厚さ [mm] 
pl   ：条痕形状のピッチ [mm] 
p   ：油膜圧力 [Pa] 
R   ：条痕の谷の部分の半径(バイトの刃先半径) [mm] 
sb   ：スカート摺動長さ [mm] 
sw   ：スカート摺動幅 [mm] 
t   ：時間 [sec] 
U   ：スカート摺動部のすべり速度 [m/sec] 
wb   ：固体接触による分担荷重 [N] 
wh   ：油膜による分担荷重 [N] 
ws   ：スカート荷重(外力) [N] 
zyx ,,  ：座標系(図 3-5) 
sx   ：筋状流れが始まる位置 [mm] 
Rx   ：油膜の終端(レイノルズの境界条件) [mm] 
[G ,   ：スカートの表面粗さを表示するための座標系 
G   ： G ， [ 座標系におけるスカート表面粗さの平均的位置 [mm] 
)([G   ： G ， [ 座標系におけるスカート表面の粗さ曲線 [mm] 
L   ：筋状流れの割合 
P   ：オイル粘度 [Pa･s] 
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bP   ：固体接触時の摩擦係数 
W   ：粘性による剪断応力(単位面積あたりの摩擦力) [Pa] 
strW   ：筋状流れ部の剪断応力(単位面積あたりの摩擦力) [Pa] 
xI , yI  ：条痕形状における x, y方向の圧力流れ(ポアズイユ流れ)に対する 
修正係数 









同様に図 3-4 に示すような条痕形状のモデルを用いた． 
粗さの高さ bh の 1/2 の位置に横方向座標([軸)をとり，条痕の谷の部分を円弧，条痕
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図 3-3 スカート表面粗さ(条痕形状) 
100 μm 






















したがって，油膜厚さを hとすると，局所油膜厚さ *h は次式(3-14)で与えられる． 
G[G  )(* hh            (3-14) 
3.1.2 項で述べたように本研究では基礎方程式として表面粗さ形状が考慮できる
Patir(21)(22)らの平均レイノルズ方程式(3-10)を用いた．座標系は図 3-5 に示すようにス
カート摺動方向を x軸，直角方向に y軸， z軸は紙面と直角方向で油膜の厚さ方向にと





























































y  I          (3-16) 




図 3-4 条痕形状のモデル化 
Cylinder Liner 












ただし，期待値 ][E は， 
³ 2/0 ** )(2][ pl npn dhlhE [[           (3-17) 














































PIPI        (3-19) 
摩擦力は式(3-20)で示されるPatir(21)(22)らが導いた局所剪断応力 W を摺動面全体に積
















































油膜厚さ h が固体接触が始まる油膜厚さ bh より薄くなる時，固体接触による荷重分















hc           (3-22) 
ただし，h d hbである． 
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ここで bh は条痕の山の高さ(図3-4)，固体接触時の摩擦係数は bP を本研究では0.1と設
定した．式(3-23)に示すように油膜圧力が受け持つ荷重 whと固体接触により受け持つ
荷重 wbはスカート荷重(外力) wsと釣り合うとした． 
wbwhws             (3-23) 




















矩形の長さ sb と幅 swを決定し，この矩形をスカート摺動面積と定義した．なお矩形の









2-2 や表 2-6 に示したプロファイル諸元値をそのまま用いた． 
 
図 3-6 混合潤滑状態における荷重分担の計算 


























































スカートプロファイルの TpL,  
BdL 部分(表 2-2, 2-6)は２次曲  
線を用いて設計されているので図 

















図 3-9 スカート摺動面の構成 
Overlap ２次曲線 直線 ２次曲線 
スカート摺動部長さ sb 
Mechanical Deformation 













筋状流れを図 3-10 のように仮定すると，筋状流れ領域内の任意の位置 )( sbxxx s dd に
おける筋状流れの幅が全幅に占める割合を Lとすれば 
swhswh s   L ，よって 
h
hs L            (3-24) 
また筋状流れ(striation)内の z方向の速度分布はどの位置でも直線的なクェット流で 













wLPW            (3-25) 
油膜圧力の終端条件はレイノルズの境界条件を用いた．即ち，油膜の終端位置を xR と
すると，この位置において p=0, 0 ww xp とする．本研究では xR=xsとした． 






















































































図 3-12, 3-13 にも示されているが，図 3-14 はオーバラップ量とオーバラップ荷重の
関係をそれぞれのピストンごとに再プロットしたものである．オーバラップ量とオーバ
ラップ荷重の関係は２次曲線で近似し，それぞれのピストンの２次曲線の係数を表 3-1




























図 3-12 ライナ温度とスカートフリクションに影響する各項目との関係 
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Overlap Force, Skirt AA
Overlap Force, Skirt BB
Skirt Bearing Area, Skirt AA









































(a) エンジンⅠのピストンの場合 (b) エンジンⅡのピストンの場合 


































  N Piston AA
Piston BB
図 3-13 回転速度とスカートフリクションに影響する各項目との関係 
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Overlap Force, Skirt A1
Overlap Force, Skirt B1
Overlap Force, Skirt C1
Skirt Bearing Area, Skirt A1
Skirt Bearing Area, Skirt B1





係数 a b 
ピストン AA 0.0331 1.979 
ピストン BB 0.0309 0.7696 
ピストン A1 0.0330 2.3415 
ピストン B1 0.0260 0.5603 




計算に用いたスカート表面粗さの諸数値を表 3-2 に示す． wp al , は使用したピストン
の表面粗さを実測し求めた(図 2-5(a)に粗さ測定例)．条痕の谷の部分の半径 Rは正確な
実測が困難であるため加工時の指示値(バイトの刃先半径)を用いた．ピストン AA, BB, 





pl   mm wa   μm R   mm 0a   μm pfl   mm bh   μm 






















































jijiji ppp ,1,,1 ,,  で式を整理すると， 
        ^ `> jijijixjijixjijijix phhphx ,3,21,213,21,21,13,21,2121   III'P  
       @jijijix ph ,13,21,21  I     (3-26) 
同様に左辺第２項の差分式は 
        ^ `> jijijiyjijyjijijiy phhphy ,321,21,321,21,1,321,21,21   III'P  
        @1,321,21,  jijijiy phI     (3-27) 























   となる．       (3-28) 
 
3.2.3 スクィーズ項( th ww )の計算 
スクィーズ項(3.1.4 項)の計算は浜武(31)らの方法を用いて行った． 
油膜が分担する荷重を whとすると， 





)(hFwbwsdxdyp & ³³ とおく．        (3-30) 
式(3-30)を h&で微分すると 































































w         (3-33) 
sp も差分法で求めれば式(3-31)より )(hF &c が求まる． 
t
hh w














0 p ， 0 ww xp である点 Rx を油膜終端とする．なお後端以外の摺動面の外周の境界条
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件はすべて p=0 として計算を行った． 
3.2.5 摩擦力の計算 















          (3-35) 










差分方程式を式(3-37)のように変形し，初期値 pi j,( )1 に適当な値を与え p pi jn i jn,( ) ,( )と 1  との
差が許容できる値になるまで計算を繰返すことにより圧力 jip , を求めることができる． 
 ^ `p p f p p p p pi jn i jn i jn i jn i jn i jn i jn,( ) ,( ) ,( ) ,( ) ,( ) ,( ) ,( )         1 1 1 1 1 11Z        (3-37) 
ただし，ω: 緩和係数，n: n 次近似を表す． 
 
圧力分布から負荷容量 wh が求められ，式(3-23)で示したスカート荷重 ws との釣り
合いを満足するかにより初期に与えた油膜厚さ hの値が正しいかどうかが判断でき，計
算を繰返すことにより油膜厚さ h が求まる． 
ある時刻(クランク角度)における油膜圧力 p と油膜厚さ h が求まればスカート部に発
生する摩擦力の合計 f は，流体潤滑の摩擦力を fh，固体接触による摩擦力を fb，筋状流
れ部の摩擦力を fstr，とすると，次式で求まる． 
bstrh ffff             (3-38) 
ただし， 
¦¦ jih yxf ,W''  
¦¦ jistrstr yxf ,W''           (3-39) 









①最初のクランク角度の hとスクィーズ項 th ww は仮定する． 
②平均レイノルズ方程式(3-19)の差分式(3-37)をＳＯＲ法で解き圧力分布 jip , を求める．
収束条件は )(,njip と )1(, njip の差が0.5％以内とした． 
③スクィーズ項の計算は式(3-30), (3-31)を満足するスクィーズ速度 h&をニュートンラ




擦力を求める．クランク角度 0 度と 720 度の油膜厚さの差が 1％以内となった時，収
束したと判定した． 
⑥3.1.8 項で求められるスカート荷重は油膜厚さ分による荷重の増加は考慮されないの






















































図 3-16 スカート部計算のフローチャート 
式(3-37)の jip , はＳＯＲ法で解き，油膜が分担できる荷重 wh を求める 
式(3-33)の psをＳＯＲ法により解き，psの積分値 )(hF &c を求める 
式(3-30)より )(hF & を求める 
h&をニュートンラフソン法の式(3-34)を用いて繰り返し計算する 
1kh& と kh& の差が 
0.2％以内か 
次のクランク角度 1T の油膜厚さ 1Th は 




油膜厚さから固体接触の荷重 wb を求める 






クランク角度 0 と 720 度の 
油膜厚さ h0と h720の差は 1％以内か 
表(3-1)により油膜厚さ分のオーバラップ荷重を 
補正し新たなスカート荷重を求める 
クランク角度 90 度における 
スカート荷重補正前の油膜厚さ h90(n)と補正後 h90(n+1)の 
差は 1％以内か 
終了 
















































































とし，無次元化した場合は大文字で表す．ただし最初から大文字の記号は添字 N で表す． 
 
CA   ：滑り面全体の接触面積 [mm2] 
CdA   ：単位面積当りの接触面積(  A blC / ) 
b   ：リングの実摺動面幅 [mm] 
1b   ：リング摺動方向のダレ部の長さ [mm] 
Fb   ：古浜の境界条件における油膜終端位置(  b b1) [mm] 
1E   ：リングのヤング率 [Pa] 
2E   ：ライナのヤング率 [Pa] 
Ec  ：２表面の合成ヤング率( 1222121 }/)1(/)1{(  EE QQ ) [Pa] 
hf   ：流体の摩擦力 [N] 
Cf   ：境界潤滑状態の摩擦力 [N] 
strf   ：筋状(striation)流れ部おける摩擦力 [N] 
f   ：摩擦力の合計( strCh ffff  ) [N] 
h   ：位置 xにおける油膜厚さ [mm] 
dh   ：リングのダレ量 [mm] 
mh   ：プロフィール中央平坦部における油膜厚さ [mm] 
th   ：局所油膜厚さ [mm] 
th   ： htの平均(Patir(21)(22)らの定義による) [mm] 
Oh   ：油膜終端における油膜厚さ [mm] 
l   ：リングの周方向長さ [mm] 
p   ：油膜圧力 [Pa] 
p   ： pの局所平均(Patir(21)(22)らの定義による) [Pa] 
1p   ：筒内圧（トップランド圧） [Pa] 
2p   ：2nd ランド圧 [Pa] 
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Cp   ：接触部における面圧( CC AW / ) [Pa] 
t   ：時間 [sec] 
U   ：リングの滑り速度 [m/sec] 
W   ：リングに作用する全法線荷重(外力) [N] 
CW   ：滑り面全体における接触部で支持される法線荷重 [N] 
CdW   ：単位面積当りの接触荷重( lbWC / )  [N/mm2] 
hW   ：油膜で支持される法線荷重 [N] 
zx,   ：リング摺動面の座標系 
Rx   ：レイノルズの境界条件における油膜終端位置 [mm] 
D   ：境界潤滑膜の剪断強度を与える式(3-109)中の経験定数(0.08～0.3) 
E   ：球状先端の曲率半径(すべて同じ値と仮定する) [mm] 
J   ：表面粗さの方向性パラメータ 
G   ：中心線を基準とした表面曲線の高さ [mm] 
K   ：球状突起の面密度 [1/mm2] 
L   ：リング後方領域における筋状流れ部の幅の割合 
P   ：オイルの粘度(絶対粘度) [Pa･s] 
1Q   ：ピストンリングのポアソン比 
2Q   ：シリンダライナのポアソン比 
V   ：２表面の合成ＲＭＳ粗さ( 2221 VV  ) [mm] 
1V   ：ピストンリングのＲＭＳ粗さ [mm] 
2V   ：シリンダライナのＲＭＳ粗さ [mm] 
CW   ：境界潤滑における剪断応力(単位面積当りの境界摩擦力) [Pa] 
hW   ：粘性による剪断応力(単位面積当りの摩擦力) [Pa] 
strW   ：筋状流れ部における剪断応力(単位面積当りの摩擦力) [Pa] 
0W   ：境界潤滑膜剪断強さ，式(3-109)中の定数 [Pa] 
（面圧 0 p の時，2 MPa とする） 
SX II ,  ：Patir(21)(22)らの定義による圧力流れ，剪断流れに関する修正係数 
Sfpff III ,,  ：Patir(21)(22)らの定義による摩擦力に関する修正係数 
KEV   ： 粗さ形状に関する経験定数，0.05 とする 



























hHhHhHhH     ,,,  
③時刻 
クランク角速度Z を基準として無次元化する． 




UU   
⑤圧力 
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 図 3-19 油膜圧力終端の境界条件 
 z 












 xR オイル 
 z 











 p2  p1 






x 軸を図 3-18(a)に示したようにリングの摺動方向にとり，位置 x における油膜厚さ
を h，油膜圧力を p，局所油膜厚さの平均を th (図 3-18(b))，修正係数を sX II , ，オイ































       (3-40) 
仮定によりリングの傾きや捩じれがないので，時刻 t における油膜厚さ h は次のように
変数分離できる． 











w          (3-42) 
ただし，式(3-41)において )(thm はリングの中央付近の直線部分の油膜厚さ(図 3-18)，
































      (3-43) 
Patir(21)(22)らによれば，局所油膜厚さの平均 th は粗さの分布関数を )(G) とすると，式
(3-44)で表している．この式の意味は以下の通りである． 
局所油膜厚さの平均 th は th ×粗さ分布の確率の総和となる． G が最小となるのは
0 th の時であり， G hh t (図3-18(b)参照)なので， 0 th の時， h G となる．した
がって， h から∞まで積分すればよいことになる． 


















VG)   VG 3   






































HzzzzzHt     (3-49) 






























w  であり，これは X によらない．      (3-51) 
したがって式(3-50)は X について積分可能である．積分定数を 0C とすると 
  003 2 CdxTdHdLHUXPH
xm
stNX  ³ OIwwI  
ここで積分部分を式(3-52)のようにおくと 

























































w       (3-55) 



























dHLXFUP mN        (3-57) 
リングの端にかかる圧力は， 10 PPX   において (トップランド部の圧力)，
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(3-59) 
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る修正係数 pfSff III ,, とから成っている．本研究では剪断流れに関する修正係数 
pfSff III ,, は 3.3.6 項に後述する Patir(21)(22)らが提案した経験式を用いた． 
 






wIIPW 2/121 111       (3-65) 
ただし，２表面の合成ＲＭＳ粗さV は 2221 VVV  ，ピストンリングおよびライナの









無次元化表示すると摩擦力 AhΤ は 






















































   

























































































































































    (3-70) 
式(3-70)を 0 X から FBX   まで積分すれば単位長さ(y 軸方向，リングの周方向)当り

























































































































PPZ   
243 612 PmNh ZZdT





ルズの境界条件では油膜終端位置を OX とすると，XOは変数となり， OXX  において 
0,0   
X
PP w
w           (3-75) 
































½®¯­   
           (3-76) 
油膜圧力による負荷容量 NhW は式(3-76)を積分すればよい． 














































  (3-64) 



























PPXPZ   
 81 
365 2 PmNhN ZZdT







dH          (3-81) 
即ち， OX が求まれば古浜の境界条件と同様に式(3-81)は１階の常微分方程式となる． 
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dHLZU        (3-85) 





   





















































































































    (3-87) 
式(3-87)を 0 X  から OXX   まで積分すると単位長さ(y 軸方向，リングの周方向)当
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筋状流れ領域内の任意の位置 x x x bO( )d d  における筋状流れの幅が全幅に占める割合
を Lとすれば， 
lhlhO L  
h
hO L            (3-91) 
また筋状流れ(striation)内の z方向の速度分布 uはどの位置でも直線的なクェットな流
れであるから，粘性による剪断応力 strW は 































wLPW            (3-92) 










³³   21PW         (3-93) 



















ONstr ³  1 2 1)21( II        (3-95) 
油膜終端位置 Ox はレイノルズの境界条件における油膜終端位置 Rx とした． 
 
3.3.6 Patir らの修正係数の式 
以下に示す圧力流れ，剪断流れに関する修正係数は Patir(21)(22)らが提案した式を用い
た． J は Patir らによれば図 3-21 に示すとおり摺動方向に対する粗さの(突起の)方向性
を表す係数である．本研究では後述する表 3-3 に示す J の値を用いて油膜厚さ，摩擦力
の計算を行った． 
 











































































DCAAA ,,,,,,,,,, 654321321 DDDDDD  は定数であり，Patir らは文献(21)(22)の
中でこれらの値を表で示してあるが，本研究では表の値を基に次に示すように近似式化
して用いた．Patir らが示した表と，表よりプロットしたグラフおよび近似式の例は付
録 A.1 に示す． 
 
2
1 00426896.0146973.099507.1 JJ  A  
)ln(377577.007657.12 J A  
32
3 0401518.0607069.077645.27498.13 JJJ  A  
2
1 00466119.0103780.009179.1 JJD   
32
2 0025537.00461904.0247348.0722505.0 JJJD   
)1(08.0),1(05.0),1(03.03 !    JJJD  
)ln(0562819.0307143.24 JD   
32
5 0012247.00293965.0246159.023838.2 JJJD   
2
6 00237014.0030627.00929623.0 JJD   
)ln(212565.09.0 J C      1dJ  
32 0105139.0192306.0970042.0688250.1 JJJ  C   1!J  















































































 VKEVS hFACd 0.222 )(          (3-103) 
 VEVKEVS hFEWCd 5.22)(15
216 c        (3-104) 
ただし， 










(b) 粗さの方向性と J の関係 
図 3-21 Patir らによる J の定義 
































       (3-107) 
滑り面全体での接触荷重 CW ，及び接触面積 CA は式(3-108)より求めることができる． 
³c bC dxhFlEW 0 5.22 )/()(15216 VEVKEVS  
³ bC dxhFlA 0 0.222 )/()( VKEVS  





仮定し，単位面積あたりの境界摩擦力 CW を Briscoe(75)の提唱した次の経験式で求める． 
)(0 CCCCC AWpp   DWW         (3-109) 
接触による摩擦力 Cf は CW を接触面積 CA にわたって積分する事により得られる． 
³   
CA
CCCC WAdAf DWW 0         (3-110) 















図 3-22 リングとライナ間の粗さ先端の弾性接触 
(a) リングとライナ間の合成 RMS 粗さV  
リング 1V  















①油膜厚さの変化がないクランク角度(450 度の時， 0/  dTdHm とした)から計算をスタ




③式(3-85)は mH などが求まれば OX に関する代数方程式であり,これを数値的に解くの
は逐次２分法(73)(一部にニュートンラフソン法(73))を用いた． 
④各時間ステップ(各クランク角度)において，接触荷重 CW と油膜が支える荷重 hW の合
計が外力W と釣合うとした． 
外力W はピストンリングの面圧 eP とトップランド部の圧力 1P (トップリングの計算の
場合)あるいはセカンドランド部の圧力 2P (セカンドリングの計算の場合)を加えて計
算した． 
⑤数値積分は主にシンプソンの 1/3 公式(72)(73)によった． 
⑥以上により１サイクル(クランク角度 720 度)にわたり計算を行い mH の値が収束する
までサイクル計算を繰返した．収束判定はクランク角度 0 度と 720 度の mH の差が
0.5％以内かどうかで行った． 
⑦収束した油膜厚さ mH を用いて，流体(油膜の剪断)による摩擦力 hF ，境界潤滑状態
による摩擦力 CF ，筋状流れ部の摩擦力 strF をそれぞれ式(3-88)，式(3-95)，式(3-




カート部と同様にマイクロソフト Visual C++ Ver. 6.0 を用いて作成し，パソコンによ
り計算を行った．計算時間は CPU Pen4 3.0 GHz の場合には１条件 2～3 分であった． 
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項目 Top Ring 2nd Ring Oil Ring 
摺動面幅 b  mm 0.8 0.6 0.3 
ダレ部長さ 1b  mm 0.25 0.25 0.1 
ダレ量 dh  μm 8.0 3.0 1.1 
リング摺動面粗さ 1V  μm 0.2 0.2 0.1 
ライナ摺動面粗さ 2V  μm 0.4 0.4 0.4 
 700 rpm 油膜温度 ℃ 105 105 100 
1200 rpm 油膜温度 ℃ 110 105 100 
1500 rpm 油膜温度 ℃ 115 105 105 
2000 rpm 油膜温度 ℃ 120 110 105 
D  0.3 
KEV  0.05 
EV  0.001 
J  1.0 
1J  1.0 
























100℃ 94℃ 95℃ ライナ 
Top リングの 
上死点位置 Top リングの 下死点位置 
EJ22 型生産エンジン 
1200 rpm, 1/4 負荷, 冷却水/潤滑油：90/85℃ 
(リングとライナの摺動面形状および粗さは図2-5(b)(c)を参照) 
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3.3.9 2nd ランド部圧力の計算方法 






1F  ：Top リング合口部のもれ面積 [m2] 
2F  ：2nd リング合口部のもれ面積 [m2] 
1G  ：Top リング合口部を流れるガス質量 [kg] 
2G  ：2nd リング合口部を流れるガス質量 [kg] 
1P  ：筒内圧力 [Pa] 
2P  ：2nd ランド部圧力 [Pa] 
3P  ：3rd ランド部圧力 [Pa] 
R  ：ガス定数 [286.9(空気), J/kgK] 
1T  ：Top ランド部平均ガス温度 [K] 
2T  ：2nd ランド部平均ガス温度 [K] 
3T  ：3rd ランド部平均ガス温度 [K] 
2V  ：2nd ランド部の体積 [m3] 
3V  ：3rd ランド部の体積 [m3] 
t  ：時間 [sec] 
N  ：比熱比 (1.40) 
\  ：合口部を流れるガスの流量係数 (0.86) 
1I  ：流量特性(Top リング部) 














1P , 1T  
2P , 2T , 2V  






1P , 1T  
ピストン 
2P , 2T , 2V  











1           (3-111) 





































0P と 1Pの比の 0.528 は臨界圧力比で 0.528 以下の時，合口部を流れるブローバイガス
は音速を意味する． 



















































RTGGP '''           (3-115) 
t' 後の 2nd ランドの圧力変化は次式(3-116)により求められる． 
222 PPP '           (3-116) 



























































































上記スカート剛性の測定結果からそれぞれのスカート位置で 40 μm の変形を与える
荷重を用いスカート剛性を求め，スカート位置と剛性の関係として再整理した結果を図















































図 4-1 スカート剛性測定結果(エンジンⅠ) 























































































図 4-2 スカート剛性測定結果(エンジンⅡ) 


















































































































m ﾋﾟｽﾄﾝ AAﾋﾟｽﾄﾝ BB









































センサーからの出力 a(クリアランス)と反スラスト側の出力 b の和は常に一定となり，
スラスト側か反スラスト側のどちらかの波形を上下方向に反転させれば全く同じ波形と
なる．このことは前述したＡＤＡＭＳを用いた計算結果(図 4-5)を見ても分かる． 
次に図 4-8 にはスカート部の変形がある場合を示し，図 4-8(a)のようにスラスト側







































































図 4-5 スカート変位計算結果 
















































































































































































δ 1 ①  
②  
図 4-9 スカート最大変形量の実験値と計算値の比較 





























































カート荷重がクランク角度 360 度過ぎにおいて一旦 0 となるのは以下に示す理由のため
クランク角度 
スカート全面形状 スラスト側最大摺動面積 
(クランク角度 391 度) 
反スラスト側最大摺動面積 
(クランク角度 338 度) 
図 4-10 オーバラップ部分の切断面(摺動面積)形状 




































主な入力項目 (a) 通常のピストン (b) 分離型浮動ライナ用 ピストン AA 
ピストン質量 kg 0.55 0.95 
コンプレッション 
ハイト CH mm 33.5 124 
重心位置 G mm 10.3 40 
慣性モーメント kgmm２ 0.311 1.54 























































図 4-12 スカート荷重の比較 
(a) 筒内圧(実験値) 
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Crank Angle  Deg.
(a) ライナ温度の影響 (Piston AA) 
























































Crank Angle  deg.
Thrust Side, 680 kPa (IMEP)
Anti-Thrust Side, 680 kPa
Thrust Side, 450 kPa
Anti-Thrust Side, 450 kPa
Thrust Side, 173 kPa
Anti-Thrust Side, 173 kPa
図 4-13 スカート荷重計算結果例(エンジンⅠ) 
 105
(b) 浮動ライナ用ピストン(エンジンⅡ)の場合 
図 4-14 にエンジンⅡのピストン仕様 A1, B1, C1(表 2-2)についての計算結果を示す．
筒内圧は同じなのでスラスト荷重はそれほど変わらないものの，スカート剛性等の影響
を受けるオーバラップ荷重はスカート部仕様により異なっていることが分かる．ピスト































平均有効圧(FMEP:Friction Mean Effective Pressure)はフリクションの大小評価に用
いる．摩擦平均有効圧はクランク角度ごとに求めた摩擦損失のトルクを平均し，求めた． 
図 4-14 スカート荷重計算結果例(スカート仕様の違い，エンジンⅡ) 
Measured,
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 図 4-15 摩擦力測定結果の説明(エンジンⅠ, ピストン BB) 
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図 4-16 分離型浮動ライナの摩擦力波形の精度確認 
Skirt BB, 15.1 kPa (FMEP) 
Ring, 12.6 kPa (FMEP) 




Skirt+Ring, 27.7 kPa (FMEP), EngineⅠ 
































































図 4-17 に機関回転速度 1200 rpm におけるピストン AA およびピストン BB(表 2-6)と
リング(表 2-7)のフリクションおよびスカート部のフリクション割合を示す．図 4-




図 4-17(b)にはピストン BB, IMEP が 450 kPa におけるスカートフリクションとその
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FMEP, Piston AA, 51 μm
Skirt Friction Ratio of Piston AA
(a) ライナ温度の影響(ピストン AA) 
(b) ライナ温度の影響(ピストン BB) 
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FMEP, Piston BB, 49 μm
Skirt Friction Ratio of Piston BB 





















FMEP, Piston BB, 49 μm










図 4-17 スカート部とリング部のフリクションおよび 







































 図 4-18 ライナ温度とリング部の摩擦力波形との関係 
(c) ライナ温度 108℃の場合 
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(b) ライナ温度 103℃の場合 
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Ring Friction Foce 
Cylinder Pressure 
















図 4-20 には同様の計算結果の例であるがスカート BB の場合を示した．オーバラップ
荷重や摺動面積がピストン AA より小さい(図 3-12)ことから，流体摩擦力，固体接触摩
擦力ともに小さく油膜厚さも厚くなっている． 
さらに図 4-21 には機関回転速度 1200 rpm, 173 kPa (IMEP), ピストン BB の条件にお





ないことが分かる．圧力が 0 の領域では筋状流れによる摩擦力(3.1.7 項)が発生する．










































図 4-19 スカート計算結果例(ピストン AA) 
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った．図 4-22(a)に機関回転速度 1200 rpm, 173 kPa (IMEP)，ライナ温度 80℃におけるピ




























































   スラスト側油膜厚さ 
   反スラスト側油膜厚さ 




図 4-22 スカート部摩擦力の実験結果と計算結果との比較 







0 180 360 540 720














0 180 360 540 720


























(a) ピストン AA 
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   スラスト側油膜厚さ 
   反スラスト側油膜厚さ 




図 4-23 スカート部摩擦力の実験結果と計算結果との比較 
     (ピストン BB, 1200 rpm, ライナ温度 90℃) 
(a) 173 kPa (IMEP)の場合 
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(b) 450 kPa (IMEP)の場合 
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(c) 680 kPa (IMEP)の場合 
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図 4-24 に機関回転速度 1200 rpm, 173 kPa (IMEP)におけるスカートフリクションの測
定結果と計算結果との比較をライナ温度に対して示す．実験結果では，ピストン AA は
ライナ温度の増加とともにフリクションが増加し，ピストン BB ではライナ温度 70℃付
近で最小となる傾向を示し，さらにフリクションは AA より小さかった．このようにピ
ストン AA，BB とではライナ温度に対する傾向とフリクションの大きさの違いに特徴が






が存在する傾向を示した．ピストン BB の計算による詳細な解析は 4.6.1 項に後述する． 





















 図 4-24 ライナ温度に対する実験結果と計算結果との比較 
     (ピストン AA, BB の場合) 
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算により行った．スカート AA とスカート BB(表 2-6)とではフリクションが大きく異な







図 4-25 実験結果と計算結果との比較 
     (ピストン BB の場合) 
(a) ライナ温度に対する影響 

















































































を図 4-28 に示す．図 4-28(a)には流体潤滑により発生するフリクション，固体接触に
図 4-26 ピストン AA, BB のフリクション要因分析 
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Skirt AA, Skirt Force AA
Skirt BB, Skirt Force BB
Skirt AA, Skirt Force BB
図 4-27 スカートフリクションに対する各要因の影響 
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Skirt BB, Constant Viscosity : 80℃
Skirt BB, Constant Skirt Force : 80℃








































 図 4-28 スカート部のフリクション割合 
     (1200 rpm, Piston BB) 
(a) フリクション発生原因別の割合 









































































りたる型(表 2-2 に示す Tp，Bd を大きくする)にすればよい． 
スカート摺動部の曲線で形成される部分はオイルの流入口となるためフリクションへ
の影響が大きいことが予想される．そこでスカート摺動面の曲線部分の長さを Tpl, 
Bdl としフリクションに対する影響を計算により調べた．図 4-31 は摺動面の長さを１
として Tpl, Bdl を変化させた時のフリクションの計算結果である．この結果からフリ
クションを小さくするには Tpl または Bdl，あるいは両方を大きくとればよいことが分
った．スカートプロファイルはよりたる型形状にすることが低フリクション化に効果が
あった． 
図 4-29 オーバラップ荷重の影響 
    (Piston BB, ライナ温度 90℃) 
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図 4-31 スカート摺動面形状における Tpl, Bdl の影響 
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スカート摺動面積=462 mm (一定)2 
摺動 
方向 
図 4-30 スカート摺動幅，長さの比の影響 































えば，この運転条件(1500 rpm, 480 kPa (IMEP))において，Topリングでは最小油膜厚
さが0.4 μm，最大油膜厚さが2.5 μm，FMEPが1.63 kPaであるのに対してOilリングは最
小油膜厚さが0.2 μm，最大油膜厚さが0.9 μm，FMEPは6.81 kPaにもなる．(a)の筒内圧
は実験値であり，入力データである．ただし，2ndランド圧は3.3.9項に示した方法によ
って得られる計算値である． 
図 4-32 スカート摺動面積の影響 
    (Piston BB, ライナ温度 90℃) 






























































図 4-33 ピストンリングの計算結果例 
(a) 筒内圧(実験値) 
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あり，一方計算値は Top, 2nd, Oil リングそれぞれの合計のみであるため直接の数値比
較はできないが傾向の評価は可能である． 






























図 4-34 ピストン系フリクション実験値とリングフリクション 
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図 4-35 ピストン系のフリクション計算結果例 
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(c) スカート計算結果(ピストン A1) 
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図 4-37 計算値と実験値の比較(FMEP) 





































































図 4-38 ピストン系フリクションの実験値と計算値の比較 
     (エンジンⅡ，ピストン A1，リング張力合計 51 N) 
(a) 700 rpm, 60 kPa (IMEP) 
































(b) 1200 rpm, 187 kPa (IMEP) 






0 180 360 540 720

























(c) 2000 rpm, 477 kPa (IMEP) 












































































図 4-39 ピストン系フリクションの実験値と計算値の比較 
     (エンジンⅡ，ピストン B1，リング張力合計 51 N) 
(a) 700 rpm, 60 kPa (IMEP) 

































(b) 1200 rpm, 187 kPa (IMEP) 
































(c) 2000 rpm, 477 kPa (IMEP) 












































































図 4-40 ピストン系フリクションの実験値と計算値の比較 
     (エンジンⅡ，ピストン C1，リング張力合計 51 N) 
(a) 700 rpm, 60 kPa (IMEP) 
































(b) 1200 rpm, 187 kPa (IMEP) 
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(c) 2000 rpm, 477 kPa (IMEP) 


































ピストン B1 は A1 よりフリクションが小さな値となっている．この差が走行燃費にど
の程度影響するかを推定した． 
表4-2はEJ22型エンジン(富士重工業製，2.2 l )搭載車両を想定した場合の走行燃費概
算のベースとなる諸数値である．回転速度と負荷は単純化し700 rpm (アイドル), 1200 
rpm (定常走行相当), 2000 rpm (加速相当)の３条件とし，各々の回転速度に対し走行
燃費に対する寄与度は表に示すように設定してある．この表によりモード走行燃費への
影響がどの程度あるかおよそ推定することができる． 
表 4-3 はピストン A1 と B1 のフリクション測定値(図 4-37(a))を用いて走行燃費への
影響を推定した結果である．スカートのフリクション低減分は IMEP が少なくて済むの
で，IMEP の改善率が求まり，表 4-2 の走行燃費に対する寄与度を掛けて走行燃費に対
する改善率とした．推定精度に多少の疑問があるとしても走行燃費約 2.5％の改善がで
きるとすればスカート部の仕様検討は慎重に行わなければならない． 
なお，ピストン A1 は EJ22 型エンジンにおいて過去に使用したピストン仕様である．

























(アイドル) 0 0 60 60 18 
1200 
(定常相当) 19.6 114 73 187 25 
2000 






















(アイドル) 3.7 56.3 6.20 1.11 
2.51 1200 (定常相当) 4.4 182.6 2.35 0.58 
2000 
(加速相当) 6.9 470.1 1.45 0.82 
表 4-2 走行燃費の推定方法 

















































































































































































































































図 5-3 蛍光剤濃度と蛍光強度の関係 































































TH：スラスト側   F：前側  CTR：行程中央 
AT：反スラスト側  R：後側 
数値は Top Ring の TDC からの距離を表す 





































図 5-4 ファイアリング時のライナ温度変化 
ファイアリング運転区間 
ライナ 



























(図 5-4 における時刻：155 秒) 
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5.3 スカート部潤滑特性とフリクションの関係 




































図 5-6 油膜画像説明図 
































12)における油膜可視化の結果を図5-8に示す．機関回転速度1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
におけるATDC 25 deg. (385 deg), BBDC 20 deg. (520 deg.) および 2000 rpm, 520 kPa 
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図 5-7 筒内圧力 
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(a) 1200 rpm, 380 kPa の場合 



































































































































































2-12 に示した通り 7 種類である． 
図 5-9(a)に膨張行程上死点後(ATDC)25 度にお
ける油膜分布， ( b ) に は膨張行程下死点前
(BBDC)20 度における油膜分布を示す．(a)，(b)と


























ためであり，上死点後 25 度においてバレル形状 Bd の大きい方が油膜分布が広く厚い
のはこの蓄積されたオイルが上死点付近まで残るためと考えられる． 
下降行程中のスカート下端からのオイル流入過程の画像を図5-10に示す．図5-10(a)












































図 5-9 バレル寸法 Bd の影響 
1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
Piston B2, Bd =10 μm 
Piston B1, Bd =100 μm 
(a) ATDC 25 deg. (385 deg.) 
1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
Piston B2, Bd =10 μm 





























































図 5-10 スカート部へのオイルの流入 
    (バレル寸法 Bd による違い) 
(a) Bd = 100 μm の場合 
(1200 rpm, 380 kPa (IMEP)) 
(b) Bd = 10 μm の場合 










































5.4.2 スカート下端形状の影響(ピストン仕様 C1 と D1 の比較) 
図 5-11 にはスカート下端形状の影響を示す．ピストン C1 と D1 はバレル寸法 Bd が
同じでスカート部下端形状(スカート長さ)が異なる．図 5-11(a)は機関回転速度 1200 
rpm, 380 kPa (IMEP)の場合で，図から分かるようにピストン D1 のスカート摺動部の方
が油膜が厚く C1 は薄いことが分かる．(b)には 2000 rpm, 520 kPa (IMEP)の場合を示す．
回転速度が高い場合でも 1200 rpm と同様にスカート摺動部はピストン D1 の方が油膜が
厚く C1 は薄いことが分かる．スカート下端形状の影響によりピストン D1 は C1 よりオ
イルが入り易くなっていると考えられる． 
ここで図 5-10 同様に下降行程中のスカート下端からのオイル流入の様子をみた画像を






























図 5-11 スカート下端形状の影響 
ATDC 25 deg. (385 deg.) 
Piston D1 
Piston C1 
(a) 1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 























































 図 5-12 スカート部へのオイル流入 
    (スカート下端形状の影響) 
オイルリング下死点位置 
上昇行程中のオイルの引きずり 














































影響を調べた．油膜撮影結果を図 5-13 に示す． 






































図 5-13 スカートプロファイル Tp の影響 
1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 













Piston A1, Tp =100 μm 
X Y 








































図 5-14 スカート上部付着オイルの時間変化 
0 秒 0.5 秒 1.0 秒 
1.5 秒 2.0 秒 2.5 秒 
3.0 秒 3.5 秒 4.0 秒 
Piston C1, 1200 rpm, 380 kPa (IMEP), ATDC 25 deg. (385 deg.) 
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5.4.4  オイル戻り穴形状の影響(ピストン仕様A2とD1の比較) 
図 5-15 にはオイルリング溝部に設けられているオイル戻り穴の形状の影響を示す．
























5.4.5 ピストンリング張力の影響(ピストン仕様 C1 と C2 の比較) 
図 5-16(a)に機関回転速度 1200 rpm におけるリング合計張力の影響を調べた結果を
示す．リングの合計張力を低くしてもスカート摺動部の油膜厚さにはほとんど影響しな
い事が分かる．図中(b)には 2000 rpm の場合のリング張力の影響を示すが，(a)の














1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 













図 5-15 オイル戻り穴形状の影響 
Piston A2, Slot Type 







































図 5-16 リング張力の影響 
ATDC 25 deg. (385 deg.) 
Piston C1, Ring Tension=51N 
Piston C2, Ring Tension=29N 
(a) 1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
ATDC 25 deg. (385 deg.) 
Piston C1, Ring Tension=51N 



























































































































































ピストン AA, A1 は以前の生産エンジンに使用していた形状(富士重工業(株)の場合)で
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本研究では表 A-1～表 A-3 をもとに
γと諸定数との関係を近似式化して用
いたが，A1とα1の場合についてのグラ















A.1 Patir らの修正係数に関する諸数値 




































表 A-1 γと A1, A2, α1, α2, α3の関係 
表 A-2 γと A3, α4, α5, α6の関係 
表 A-3 γと C の関係 
図 A-1 近似式の例 
2
1 00426896.0146973.099507.1 JJ  A  
2
1 00466119.0103780.009179.1 JJD   
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A.2 供試ピストンのプロファイル図面 
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浮動ライナエンジンⅠ，Ⅱに供試した 
ピストンのプロファイル図面を添付する． 
 170 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図
A-
3 
Pi
st
on
 B
1 
 P
ro
fi
le
 
 171 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図
A-
4 
Pi
st
on
 C
1 
 P
ro
fi
le
 
 172 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図
A-
5 
Pi
st
on
 A
A 
 P
ro
fi
le
 
 173 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図
A-
6 
Pi
st
on
 B
B 
 P
ro
fi
le
 
 174 
A.3 供試ピストンの図面 
エンジンⅠ，Ⅱ，Ⅲに供試したピストンの図面を添付する． 
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